





































A new  lightweight piston has been designed  for X2. The piston will be used  to develop a 
tuned  free piston driver  condition which  should  increase  the useful  supply  time of driver 
gas. The new piston retains the interfacing geometry of the existing 35kg piston, but has had 
significant amounts of mass removed where practical.  
The  piston  strength was  assessed  for  two  load  cases:  an  80MPa  ultimate  pressure  load 
applied  to  the  front  face  of  the  piston  to  represent  driver  gas  loading,  and  a  20MPa 
reservoir pressure  loading applied  inside  the piston  to  represent pressure  loading  for  the 





reanalyzed using a non‐linear material model, where  it was  shown  that peak  stresses  fell 
below the ultimate allowable stress in all places. 
The  piston  was  shown  to  be  able  to  resist  the  20MPa  reservoir  pressure  loading  with 
minimal deformation (<0.05mm) at the seals, thus avoiding pre‐launch due to leakage. 
The piston was not assessed  for  impact or dynamic pressure  loading. The design relies on 
avoiding piston impact into the end of the tube at high velocities. If this occurs, the tube will 





Initial  testing  to  approximately  68%  of  limit  load  (27MPa  peak  driver  pressure) 
demonstrated  no  structural  damage  to  the  piston.  Further  testing  will  increase  applied 




accurate  material  properties  for  high  strain  rate  loading,  this  will  provide  a  better 

















































require  a  much  longer  duration  of  driver  supply  pressure  than  that  which  is  currently 
achieved  with  the  existing  X2  35kg  piston.  A  piston  dynamics  study  indicated  that  a 
lightweight piston was required,  in the order of 10kg total mass. Design constraints on the 
new piston primarily stemmed from the requirement that the piston be compatible with the 
existing  launcher  arrangement,  therefore  the  interfacing  geometry  of  the  piston  was 
required to be mostly identical. Mass was removed from suitable areas, and the new piston 







The existing piston arrangement  is shown  in Figure 1, Figure 2, and Figure 3  (CAD models 
taken  from  [1])  . The axis system  is shown  in Figure 1 and Figure 2; y corresponds  to  the 
forward  (driver gas exposed)  face of  the piston. Referring  to Figure 3,  it can be seen  that 







































































to,  and  in  excess  of,  the  required  piston  diameter.  The  raw  rod  material  is  originally 
manufactured to large lengths (i.e. several meters), so a piece at the required length for this 
piston  (<  300mm)  is  obtained  by  ordering  a  section  of  appropriate  length  be  cut  by  the 
supplier. 
Detailed mechanical and physical properties  for  the  specific aluminium  rod material were 
not available, nor was a guaranteed material specification. For the purposes of this design, 
properties  were  taken  from  MIL‐HDBK‐5H  [2],  Table  3.7.4.0(d)  (refer  Appendix  A).  This 
reference  provides  mechanical  and  physical  properties  for  rod  diameters  between 
0 4"D< ≤ . For the range of diameters shown, it can be seen that quoted properties either 
remain unchanged (in grain direction L), or deteriorate slightly (in transverse direction L‐T), 
with increasing rod diameter. Therefore, the largest quoted rod diameter will be used (4"), 
and  it will be  assumed  that  these properties  are  also  applicable  to  the  rod material  size 
required for this piston (approximately 10" diameter).  
The more conservative A‐basis allowables will be used (these allowables are derived from a 
broader  band  of  test  results).  MIL‐HDBK‐5H  provides  properties  in  both  L  and  L‐T 
orientations  (i.e.  relative  to  grain  direction, where  applicable);  since  the material will  be 
analysed  numerically  assuming  isotropic mechanical  properties,  the minimum  of  each  of 
these values will be assumed to apply in all directions. Finally, it will be assumed that quoted 
allowables  are  true  stresses, which  is  reasonable  given  the  relatively  small  elongation  at 
failure. In addition to the above three conservative assumptions, any potential discrepancies 




which will be used  for  this piston design. Original  empirical units  from MIL‐HDBK‐5H  are 











tuF   Ultimate tensile strength  69 ksi 476 MPa A‐basis, L‐T value, 3.001‐4.000" DIA.
tyF   Yield tensile strength  60 ksi 414 MPa A‐basis, L‐T value, 3.001‐4.000" DIA.
cyF   Yield compressive strength  64 ksi 441 MPa A‐basis, L value. 
suF   Ultimate shear strength  46 ksi 317 MPa A‐basis.
e   Strain at failure  0.07 (7%) 0.07 (7%) A‐basis.
E  Young’s modulus  10,300 ksi 71.0 GPa Smaller of E and 
cE . 
tE   Tangent modulus  140 ksi 965 MPa ( ) ( )/ /t tu ty tyE F F e F E= − − . 
G  Shear modulus  3,900 ksi 26.9 GPa
μ   Poisson’s ratio 0.33 0.33




The  load  ring  is manufactured  from  commercial  aluminium  (i.e.,  not  a  specific  alloy  of 
aluminium). It is not a highly stressed component, and its design is acceptable by inspection. 
The  stiffness  and mass properties of  the  load  ring  are  assumed  to be  the  same  as  those 




The  brass  holder  is  manufactured  from  cast  aluminium  bronze,  specification  C95810. 
Material  properties  for C95800  series  copper  alloy were used  for  the  analysis,  and were 
taken from [3]. Properties are shown  in Table 2 below.  It  is noted that the strength of the 
brass holder  is not assessed  in this analysis; since the design remains unchanged from the 
existing  35kg  X2  piston,  it  is  passed  by  comparison.  Therefore  only material  properties 
relevant to this analysis are presented (i.e. stiffness and density properties). 
Property  Description  Value  Notes 
E  Young’s modulus  110 GPa  Tension direction. 
μ   Poisson’s ratio  0.32   






The wear  rings  and  chevron  seal  are  all machined  from Nylon  6  oil  filled  cast. Only  the 
stiffness  properties  are  required  for  these  parts,  since  they  are  not  strength  critical. 
Properties are shown in Table 3 below. 
Property  Description  Value  Notes 
E  Young’s modulus  2.28 GPa  Per Appendix B, compression direction, since these are bearing components. 
μ   Poisson’s ratio  0.4  Per [4], Table H‐1, for Nylon.  














the  piston.  Basic  piston  sizing was  performed  from  a  static  analysis  of  a  3D  solid 
model.  
2. LC2:  Reservoir  pressure  loading.  The  maximum  operational  reservoir  pressure 
loading for X2 is 10MPa, which acts on the walls of the piston when it is held in the 









LC1  pdrv = 40.0 MPa 2.0  pdrv,f = 80.0 MPa Maximum driver pressure. This load is considered
for  both  static  and  dynamic  cases.  It  is  applied 
across the entire front face of piston. 











The piston body was  assumed  to have  yielded when  the Von Mises  stress,  calculated by 







The piston body was designed  to have zero yield  for  the  two applied pressure  load cases, 
LC1 and LC2, in Table 4. This would prevent any deformation of the piston at ultimate load, 
permitting repeated use of the piston (a deformed piston may require repair or scrapping).  
It  is  the nature of  finite element models  (particularly solid models)  that  local stress peaks 
are observed due to the nature of the element formulation and the discreet nature of the 
mesh over the complex geometry. Where local stress concentrations indicated high stresses 
(exceeding  yield) which  appeared unrealistic,  a  secondary nonlinear  analysis was used  to 
confirm that the piston would not fail under this loading. 
Considering  the  2x  safety  factor  applied  to  loads,  the  conservative  material  allowables 












For  the  purposes  of  the  piston  design,  only  the  structural  cut‐outs  in  the  piston  body 
required  consideration.  The  brass  holder  is  an  existing  design  which  has  already 
demonstrated  satisfactory  operational  performance.  It  was  incorporated  in  the  finite 
element model of the piston assembly since it forms a significant part of the driver pressure 
load  path.  However,  by  inspection,  local  changes  to  its  structural  response  due  to  the 
venting holes will not affect load transfer into the piston body. 
Therefore a  static analysis of a 1/24th  slice of  the piston was analysed. The  chevron  seal, 




tunnel  walls.  However,  in  reality  there  are  comparatively  soft  wear  strips  between  the 
tunnel walls and the piston body. For the small deformations associated with the reservoir 
pressure  loading, the expansion of the piston body will be accommodated by compression 
in  the  soft wear  strips,  therefore  the actual  load  transfer  to  the  tunnel will be negligible. 
These  accessory  items  were  incorporated  with  representative  stiffnesses,  however  they 
were not assessed for strength. 
It  is  noted  that  the  brass  holder  is  screwed  onto  the  piston  body.  In  the  finite  element 
model  these  two  items were effectively bonded  along  the mid‐thread  surface.  The brass 




















Different  interface  options  are  available  in  ANSYS,  such  as  a  bonded  interface  (surfaces 
stuck  together),  a  frictionless  interface  (surfaces  must  remain  on  the  same  plane),  a 
compression only interface (surfaces can separate but not pass through each other) etc. The 
type  of  interface  determines whether  the  analysis  is  linear  or  not,  since  a  contact‐type 
interface must be solved iteratively. Two types of interface were selected in ANSYS: 
1. Bonded  interfaces: the  interfaces between the piston body and the wear rings, the 
piston body to the load ring, and the piston body to the brass holder. This constrains 
the  relative  motion  of  the  interfacing  surfaces  to  behave  like  the  surfaces  are 
bonded. 






Referring  to  Figure  7  below,  both  radial  cut  planes  are  planes  of  symmetry.  The  piston 
geometry may  slide  in‐plane, but not across either plane. Therefore,  frictionless  supports 
were applied along the two cut surfaces (coloured blue; one side is visible in Figure 7).  
Piston geometry  that  lies along  the axis of symmetry  is only  free  to move along  this axis, 






are very soft compared  to  the metallic components,  therefore even  if  tensile stress arises 
within  them,  the small displacements  involved will not  result  in  the development of  large 
forces.  This  simplification  should  therefore  be    acceptable,  and  is  preferable  since  a 
compression‐only support  introduces additional non‐linearity to the problem, which  in this 
case would increase complexity unnecessarily. 








It  is noted  that  this  load case  is actually,  in  reality, dynamic. The piston has velocity as  it 
approached the end of the compression tube. The pressure builds up in front of the piston, 
slowing  it  down.  However,  for  the  detailed  stress  analysis  of  the  piston  body,  a  static 
analysis was performed. Resistance to the applied load was achieved by applying an inertial 
load to the structure. This  load  is applied as an acceleration, and  is analogous to a gravity 
force. The  inertia force models the stress state  in the piston when  it  is subject to a steady 
acceleration  due  to  the  applied  pressure  force  at  one  end,  and  ignores  any  transient 
variation in stress distribution due to stress waves moving through the piston structure. 
The acceleration of  the piston  is calculated  in Table 5 below.  It  is noted  that  the discrete 
nature of the finite element mesh is such that this acceleration cannot perfectly balance the 
applied pressure  force,  therefore an additional  support  is  required  in  the direction of  the 
applied  load. An elastic support of stiffness 1x107N/m3 was applied to the rear face of the 
















Notation  Description  Value Units Comments
P  Driver pressure  80 x 106 Pa Refer Table 4
D  Piston diameter  0.2558 m Outer diameter of brass holder 
A  Piston area  0.05139 m2 A=πD2/4
F  Force on piston face  4,111,317 N F=PA
m  Piston mass  10.478 Kg Refer Appendix B
a  Piston acceleration  392,376 m/s2 a=F/m
Table 5: Calculation of piston acceleration due to 80MPa driver pressure. 
 
Preliminary analysis  indicated that there was  indeed residual  load resisted by this support, 
although  it was  small,  indicating  that  the  inertial  force was  correctly applied. However, a 
correction was applied  to  the acceleration body  force  to account  for  the discrepancy. The 
correction was calculated iteratively. Starting with the acceleration in Table 5, the following 
procedure was followed: 
1. Calculate area of elastic support:  ( )2 2 6 21251.8 234 283.0 10  mm
4 24
A
π −= − × = ×  
2. Run simulation. Determine displacement at elastic support. 
3. Calculate corresponding support force: 









δ δ×= = = ×  
5. Add to nominal acceleration: 
6. new old correctiona a a= +  
7. Repeat steps 1 to 6 until residual support force is negligible. 
The  above  procedure was  adopted, with  the  corrected  acceleration  being  397,552 m/s2. 




Figure  8  below  shows  the  loads  and  boundary  conditions  applied  to  the  1/24th  axi‐
symmetric piston model  for  the  reservoir pressure  load  case. The  same  constraints were 
used as those described in Section 6.3.4.1, with the addition of a constraint against motion 
along  the axis of  symmetry  in order  to prevent  rigid body motion. The  reservoir pressure 
was  applied  normal  to  the  inside  surface  of  the  piston  along  the  entire  constant  radius 





It  is  noted  that once  the  piston  is  released  from  the  launcher,  the  reservoir  gas  fills  the 
entire cavity  inside the piston, and acts across the entire  inner surface. This  load case was 








































the  actual  component  is  unlikely  to  actually  yield.  However,  to  ensure  failure  does  not 
occur,  the model was  re‐run with non‐linear material properties  for  the piston body  (the 
accessory material properties remained linear).  
Figure 11 below shows multiple views of Von Mises plots calculated from the linear analysis, 
with  red  indicating stresses exceeding yield  (414 MPa). Figure 12 shows multiple views of 



























the  maximum  displacement  is  approximately  0.3mm  at  the  centre  of  the  skirt,  but 
approximately 0.1mm in the vicinity of the seals. Considering that actual reservoir pressures 























Some  additional  strength  checks  were  performed  using  traditional  stress  analysis 
techniques. These checks are detailed in this section. 
7.2 Buckling analysis 
By  inspection  the  thinned  skirt  on  the  piston  is  the most  critical  location  for  instability 
failure. Referring  to  the piston drawings  in Appendix A, dimensions of  the cylinder are as 
follows: 












simply  but  accurate  methodology  to  calculate  this  stress  is  not  available.  However,  a 
conservative approximation is now determined based on Roark [5], Table 15.2, Case 15, for 























= = > , 
therefore the cylinder may be considered to be thin walled.  
However, 2 1.72 2 1.72 98.25 6.5 86.9rt L× = × × = < , which indicates that the piston skirt is 
slightly  shorter  than  the  actual  wavelength  associated  with  the  instability  failure.  This 
indicates  that  the  cylinder  is  probably  too  short  to  fail  by  local  instability. However,  the 
failing stress will still be calculated to ensure this mode of failure is not critical. 





1 71 10 6.5
2,873 MPa
98.253 1 0.33
crσ ×= =−       (2) 
Roark [5] states that the stress calculated in Equation (2) should be scaled by 0.4‐0.6 for an 






model. Considering  the minimum  thickness  section along  the piston  skirt, and  the 20MPa 
reservoir pressure, hoop stress is now determined. 
A schematic of a thin walled pressure vessel and the formula for hoop stress are shown  in 
Figure  16  below.  Substituting  the mean  piston wall  thickness,  and  the  20MPa  reservoir 
pressure, the idealised hoop stress may be determined: 









σ ×= = = =− −   (3) 
Comparison  of  Equation  (3)  with  Figure  13  indicates  good  correlation  (292  MPa  from 























this  occurs,  the  piston  will  almost  certainly  be  irreparably  damaged,  and  the  primary 
concern  is  instead  that  the  facility  can  contain  the  impact,  and  that  operators  are  not 
injured. It is noted that the facility has been designed to safely contain impact of heavy solid 
pistons  (including  the  35kg  X2  piston)  into  the  end  of  the  tube.  By  comparison,  the 
lightweight piston presents a less severe impact case, for two reasons: 

















the  piston,  for  a  very  short  duration  (<1  ms).  Time  constraints  prevented  detailed 





Some  preliminary  dynamic  analyses  of  ramped  driver  pressure  loading  using  the  ANSYS 
implicit solver  indicated that peak stresses were momentarily approximately double those 
calculated  by  static  analysis.  However,  these  stresses  had  a  duration  in  the  order  of 
microseconds,  and  therefore  present  a  significantly  different  failure  problem. Whilst  this 
analysis has not accounted for this type of loading, two factors provide confidence that the 
current design is structurally safe: 
1. The  2x  safety  factor  applied  to  stresses,  and  the  selection  of  conservative  static 
material  allowables,  both  provide  a  large margin  of  safety  to  accommodate  the 
assumption of static loading. 
2. Typically metals  exhibit  increased  strength  at  very  high  strain  rates.  Referring  to 
Johnson  ([7], pages 132‐133), below  the  recrystalline  temperature of most metals 
and  for  large  strains  (0.05  to 0.5),  the  ratio of dynamic yield  stress,    Dσ ,  to  static 
yield  stress,  Sσ ,  is  approximately  1 / 2D Sσ σ< < ;  that  is  to  say,  low  temperature 
metals  typically  demonstrate  higher  strength  at  high  strain  rates.  At  high 
temperatures,  this  ratio  increases  significantly  [7]. Whilst  Aluminium  is  generally 
considered  to  have  a  relatively  low  strain  sensitivity  [8],  it  still  demonstrates  the 
same trend towards higher yield strength at high strain rates. Therefore the higher 




The piston has not been assessed  for  fatigue  failure. The nature of  the applied  loading  is 
that it is high magnitude, but with a low number of cycles, so fatigue failure is not a primary 
concern.  The  piston will  be  examined  regularly  during  testing  to  identify  cracks  or  other 






A  piston  was  manufactured  in  accordance  with  the  Appendix  A  drawing  set.  Final 
manufactured  mass  was  10.524kg,  which  was  approximately  1.5%  lighter  than  the 
estimated mass.  At  the  time  of writing  the  piston  had  been  used  for  16  shots,  with  a 
measured peak driver pressure of 27.33MPa (shot x2s1300). After this initial test campaign, 
the  piston was  removed  from  the  tunnel  and  inspected.  There were  no  visible  signs  of 





























A new  lightweight piston has been designed  for X2. The piston will be used  to develop a 
tuned  free piston driver  condition which  should  increase  the useful  supply  time of driver 
gas. The new piston retains the interfacing geometry of the existing 35kg piston, but has had 
significant amounts of mass removed where practical.  
The  piston  strength was  assessed  for  two  load  cases:  an  80MPa  ultimate  pressure  load 
applied  to  the  front  face  of  the  piston  to  represent  driver  gas  loading,  and  a  20MPa 
reservoir pressure  loading applied  inside  the piston  to  represent pressure  loading  for  the 





reanalyzed using a non‐linear material model, where  it was  shown  that peak  stresses  fell 
below the ultimate allowable stress in all places. 
The  piston  was  shown  to  be  able  to  resist  the  20MPa  reservoir  pressure  loading  with 
minimal deformation (<0.05mm) at the seals, thus avoiding pre‐launch due to leakage. 
The piston was not assessed  for  impact or dynamic pressure  loading. The design relies on 
avoiding piston impact into the end of the tube at high velocities. If this occurs, the tube will 





Initial  testing  to  approximately  68%  of  limit  load  (27MPa  peak  driver  pressure) 
demonstrated  no  structural  damage  to  the  piston.  Further  testing  will  increase  applied 




accurate  material  properties  for  high  strain  rate  loading,  this  will  provide  a  better 
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Appendix A: Lightweight piston drawing set 
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Appendix B: 7075­T6 Rod Mechanical and Physical Properties 
Refer: MIL‐HDBK‐5H, 1 December 1998, Table 3.7.4.0(d). 
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Appendix C: DOTMAR Nylon 6 Oil Filled Cast Properties 
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Appendix D: MATWEB Nylon 6 Oil Filled Cast Properties 
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